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KOCIÁN, T. Rekonstrukce převodů kuželočelní převodovky KTM63: diplomová práce. 
Ostrava: VŠB – Technická univerzita Ostrava, Fakulta strojní, Katedra částí a mechanismů 
strojů, 2011, 67 s. Vedoucí práce: Havlík, J. 
Diplomová práce se zabývá návrhy a pevnostním výpočtem nestandardního ozubení 
v průmyslové převodovce. V úvodu práce jsou shrnuty hlavní vlastnosti a výhody nestan-
dardního ozubení ve srovnání se standardním profilem ozubení. Dále je provedena analýza 
hlavních částí současného provedení převodovky. V následující kapitole jsou uvedeny 
obecné zásady pro návrh geometrie nestandardního ozubení a dále také zjednodušený pev-
nostní výpočet těchto soukolí. Na základě uvedených zásad je vytvořeno několik návrhů 
HCR ozubení, které prokazují zlepšení poţadovaných parametrů. V závěru práce jsou na-
vrţeny nová soukolí. 
 
 
ANNOTATION OF MASTER THESIS 
KOCIÁN, T. Gears Reconstruction of the Bevel-Helical Gearbox KTM63: Master Thesis. 
Ostrava: VŠB – Technical University of Ostrava, Faculty of Mechanical Engineering, De-
partment of Machine Parts and Mechanism, 2011, 67 p. Thesis head: Havlík, J. 
This master thesis deals with a design and strength calculation of non-standard gears in the 
industrial gearbox. The introduction summarizes the main features and benefits of non-
standard gears, compared with a standard gear tooth profile. The next part is an analysis 
of the main parts of the current design of the gearbox. In the following chapter there is 
an instruction for designing non-standard tooth geometry and a simplified calculation 
of strength of these gears. Based on these principles is created several designs HCR gears, 
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a délka          [mm] 
a1 součinitel spolehlivosti       [-] 
aSKF součinitel aSKF         [-] 
aw osová vzdálenost pracovní       [mm] 
b šířka, délka          [mm] 
bw pracovní šířka ozubení       [mm] 
c délka          [mm] 
ca
*
 poměrná hlavová vůle       [-] 
d průměr roztečný        [mm] 
da průměr hlavový        [mm] 
db průměr základní        [mm] 
dm průměr střední roztečný       [mm] 
dw průměr valivý         [mm] 
e výpočtový součinitel        [-] 
e0 výpočtový součinitel        [-] 
e1 výpočtový součinitel        [-] 
f0 výpočtový součinitel        [-] 
ha
*
 poměrná výška hlavy zubu       [-] 
hf
*
 poměrná výška paty zubu       [-] 
ks součinitel statické bezpečnosti      [-] 
kζ součinitel dynamické bezpečnosti      [-] 
ksη součinitel bezpečnosti vůči smykovému namáhání    [-] 
kv součinitel výsledné bezpečnosti      [-] 
m výpočtový součinitel        [-] 
m0 výpočtový součinitel        [-] 
m1 výpočtový součinitel        [-] 
mn modul normálný        [mm] 
mt modul čelní         [mm] 
mtm modul čelní střední        [mm] 
n otáčky          [min-1] 
p exponent loţiska        [-] 
sa hlavová tloušťka zubu       [mm] 
u převodový poměr        [-] 
x jednotková korekce        [-] 
x∑ součet jednotkových korekcí pastorku a kola    [-] 
z počet zubů         [-] 
zv počet zubů náhradního kola       [-] 
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Ai x axiální reakce AI  ÷ AIV       [N] 
Ai y radiální zatíţení loţiska AI ÷ AIV v rovině x-y    [N] 
Ai z radiální zatíţení loţiska AI ÷ AIV v rovině x-z    [N] 
Ai výsledné radiální zatíţení loţiska AI  ÷ AIV     [N] 
Bi x axiální reakce BI  ÷ BIV       [N] 
Bi y radiální zatíţení loţiska BI ÷ BIV v rovině x-y    [N] 
Bi z radiální zatíţení loţiska BI ÷ BIV v rovině x-z    [N] 
Bi výsledné radiální zatíţení loţiska BI  ÷ BIV     [N] 
C základní dynamická únosnost loţiska     [N] 
C0 základní statická únosnost loţiska      [N] 
Fa axiální síla         [N] 
Fa Ai axiální zatíţení loţiska AI  ÷ AIV      [N] 
Fa Bi axiální zatíţení loţiska BI  ÷ BIV      [N] 
Fr radiální síla         [N] 
FR přídavná radiální síla        [N] 
Ft obvodová síla         [N] 
Fts směrodatná obvodová síla       [N] 
KA součinitel vnějších dynamických sil      [-] 
KAS součinitel jednorázového přetíţení      [-] 
KF součinitel přídavných zatíţení (pro ohyb)     [-] 
KFv součinitel vnitřních dynamických sil      [-] 
KFα součinitel podílu zatíţení jednotlivých zubů     [-] 
KFβ součinitel nerovnoměrnosti zatíţení po šířce zubů    [-] 
KH součinitel přídavných zatíţení (pro dotyk)     [-] 
KHv součinitel vnitřních dynamických sil      [-] 
KHα součinitel podílu zatíţení jednotlivých zubů     [-] 
KHβ součinitel nerovnoměrnosti zatíţení po šířce zubů    [-] 
L10h základní trvanlivost loţiska       [h] 
L10hm modifikovaná trvanlivost loţiska      [h] 
Mk krouticí moment        [Nm] 
Moy ohybový moment v rovině x-y      [Nm] 
Moz ohybový moment v rovině x-z      [Nm] 
P ekvivalentní zatíţení loţiska       [N] 
PM výkon elektromotoru        [kW] 
Pu mezní únavové zatíţení loţiska      [N] 
Re mez kluzu         [MPa] 
Rm mez pevnosti         [MPa] 
SF1 s. bezpečnosti proti vzniku únavového lomu v patě zubu pastorku  [-] 
SF2 s. bezpečnosti proti vzniku únavového lomu v patě zubu kola  [-] 
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SFmin nejmenší s. bezpečnosti proti vzniku únavového lomu v patě zubu  [-] 
SH1 s. bezpečnosti proti vzniku únavového poškození boků zubů pastorku [-] 
SH2 s. bezpečnosti proti vzniku únavového poškození boků zubů kola  [-] 
SHmin nejmenší s. bezpečnosti proti vzniku únavového poškození boků zubů [-] 
T posouvající síla        [N] 
Wk modul průřezu v krutu       [mm
3
] 
Wo modul průřezu v ohybu       [mm
3
] 
X výpočtový součinitel        [-] 
Y výpočtový součinitel        [-] 
Y0 výpočtový součinitel        [-] 
Y1 výpočtový součinitel        [-] 
Y2 výpočtový součinitel        [-] 
YFe součinitel výpočtu ozubených kol na ohyb     [-] 
YFS součinitel tvaru zubu a koncentrace napětí     [-] 
YSe součinitel výpočtu ozubených kol na ohyb     [-] 
Yβ součinitel sklonu zubů       [-] 
ZE součinitel mechanických vlastností materiálu    [-] 
ZH součinitel tvaru spoluzabírajících zubů     [-] 
ZR součinitel výchozí drsnosti zubů před záběhem    [-] 
Zβ součinitel vlivu sklonu zubů       [-] 
Zε součinitel součtové délky dotykových křivek boků zubů   [-] 
 
ασ součinitel koncentrace napětí v ohybu     [-] 
ατ součinitel koncentrace napětí v krutu     [-] 
αn normálný úhel profilu       [°] 
αt čelní úhel profilu        [°] 
αtw čelní úhel záběru pracovní       [°] 
β úhel sklonu zubů roztečný       [°] 
βi vrubový součinitel průřezu 1 ÷ 4      [-] 
βm úhel sklonu zubů střední       [°] 
δ úhel roztečného kuţele       [°] 
δOK průhyb hřídele pod ozubeným kolem     [mm] 
εα součinitel trvání záběru profilu      [-] 
εβ součinitel trvání záběru krokem      [-] 
εγ součinitel trvání záběru celkový      [-] 
εν součinitel velikosti        [-] 
ηBR účinnost brodění        [-] 
ηc součinitel znečištění maziva       [-] 
ηL účinnost loţisek        [-] 
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ηOK účinnost ozubených kol       [-] 
ηp součinitel jakosti povrchu       [-] 
κ viskózní poměr        [-] 
ϑ měrný skluz         [-] 
ρ poloměr vrubu        [mm] 
ζa amplituda ohybového napětí       [MPa]  
ζco mez únavy v ohybu        [MPa] 
ζF ohybové napětí v patě zubu       [MPa] 
ζFmax největší místní ohybové napětí v patě zubu     [MPa] 
ζFP přípustné napětí v ohybu       [MPa] 
ζFPmax přípustné napětí v ohybu při největším zatíţení    [MPa] 
ζH napětí v dotyku ve valivém bodě      [MPa] 
ζHmax největší napětí v dotyku       [MPa] 
ζHO napětí v dotyku při ideálním zatíţení přesných zubů   [MPa] 
ζHP přípustné napětí v dotyku       [MPa] 
ζHPmax přípustné napětí v dotyku při největším zatíţení    [MPa] 
ζo ohybové napětí        [MPa] 
ζred redukované napětí        [MPa]  
η smykové napětí        [MPa] 
ω úhlová rychlost        [s-1] 
ψDOV dovolené natočení průřezu       [°]  
ψL natočení průřezu pod loţiskem      [°]  
ψOK natočení průřezu pod ozubeným kolem     [°] 






I ÷ IV číslo hřídele  
1 ÷ 6 číslo ozubeného kola 
1,2 soukolí 1 
3,4 soukolí 2 







Průmyslové převodovky jsou vyráběny celou řadou výrobců a jsou pouţívány 
v mnoha oblastech strojírenství. Hlavní poţadavky při návrhu těchto převodovek jsou často 
protichůdné. Je poţadovaná co nejdelší ţivotnost při zachování nízké hmotnosti a ceny. 
Snahou všech výrobců je pak vyrobit převodovku, kde jsou optimalizovány všechny důle-
ţité součásti. Většina průmyslových převodovek je také vyráběna v typizovaných řadách, 
které nabízejí velké mnoţství kombinací převodového poměru a dalších parametrů při za-
chování přenášeného výkonu a jednotného rozměru převodové skříně. Potřeba konkuren-
ceschopnosti pak vede firmy k tomu, aby neustále zdokonalovaly své převodovky a nabí-
zely co nejširší variabilitu. 
Tato práce vznikla z podnětu firmy TOS Znojmo, akciová společnost. Poţadavkem 
bylo prověřit moţný přínos čelních ozubených kol s nestandardním profilem ozubení. 
V současnosti pouţívaná soukolí se standardním profilem jiţ neumoţňují z rozměrových 
důvodů další vylepšení parametrů. Hlavním poţadavkem pak je zmenšení šířky ozubených 
kol, při zachování současné únosnosti a osové vzdálenosti.  
V první části práce jsou shrnuty hlavní vlastnosti ozubených kol s nestandardním 
profilem. Poté následuje pevnostní kontrola hlavních částí zadané převodovky pro jmeno-
vité zatíţení. V následující kapitole jsem se dále zabýval návrhy nestandardních ozubení 
a porovnával jsem jejich parametry s pouţívanými soukolími se standardním profilem 












2 CÍLE DIPLOMOVÉ PRÁCE 
Pro tuto práci jsem si vytyčil následující cíle: 
- Zjistit jaké výhody a vlastnosti můţe přinést u čelních soukolí pouţití ozubení 
s prodlouţeným trváním záběru (tzv. ozubení HCR). 
 
- Pevnostně zkontrolovat všechny hlavní části převodovky. 
 
- Navrhnout různé varianty nestandardního ozubení a ověřit jeho přínos z hlediska 
únosnosti a ţivotnosti. 
 




















3 OZUBENÍ S PRODLOUŢENÝM TRVÁNÍM ZÁBĚRU 
Charakteristika  
Ozubení s prodlouţeným trváním záběru – tzv. ozubení HCR (High Contact Ratio) 
se v přibliţně posledních 20 letech pouţívá stále častěji a to hlavně u převodových systémů 
automobilů a dalších dopravních prostředků. Ozubení HCR bylo vyvinuto při snaze výrob-
ců minimalizovat hluk ozubených soukolí. Bylo zjištěno, ţe hlavní příčinou vzniku hluku 
a vibrací je střídání počtu zubů v záběru. Toto střídání také způsobuje náhlé změny veli-
kosti sil působících mezi jednotlivými zuby. Následkem toho dochází ke zvýšení vnitřních 
dynamických sil při záběru a tudíţ ke sníţení ţivotnosti. Experimenty bylo zjištěno, ţe 
nejúčinnější opatření spočívá ve vhodné volbě parametrů ozubení. Na základě provede-
ných zkoušek bylo dále potvrzeno, ţe společně se sníţením hluku se také zvyšuje únosnost 
ozubených kol. Na obr. 3.1, který byl vypracován v rámci práce [13] a je převzat z [10], je 
vyjádřena závislost hluku na součinitelích trvání záběru εα a εβ. Z obrázku vyplývá, ţe mi-
nimální hodnota hluku leţí při hodnotě εα = 2 a celočíselné hodnotě εβ. Způsob vyjádření 
těchto součinitelů je patrný z rovnic 3.1 a 3.2. 
 
Obr. 3.1 
Výpočet součinitele trvání záběru profilu: 
2 2 2 2
1 1 2 2 2 sin
2 cos
cos
a b a b w tw
n t
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Výhody soukolí HCR se součinitelem trváním záběru profilu εα ≥ 2 lze tedy shrnout do 
těchto bodů: 
- Zatíţení jednotlivých zubů se značně sníţí, protoţe jsou v záběru vţdy nejméně dva 
páry zubů 
- Rozloţení sil mezi páry spoluzabírajících zubů je u soukolí HCR plynulejší neţ 
u soukolí, kde se v záběru střídají dva páry zubů s jedním párem (εα < 2)  
- Nedochází ke skokovým změnám tuhosti jako u soukolí s εα < 2 
- Díky vhodnému součiniteli záběru dojde ke sníţení hluku 
Mezi nevýhody patří: 
- Nutná vyšší hodnota minimálního počtu zubů a z toho plynoucí nutnost pouţít 
menší modul mn 
- Menší moţnost korekcí 
- Potřeba výroby speciálního nástroje 
- Vyšší hodnoty měrných skluzů 
 
Na obrázcích 3.2 a 3.3 je srovnání reálných soukolí s nestandardním profilem 
a standardním profilem ozubení. 
 
Obr. 3.2 - Soukolí HCR    [4] 
 
 
Obr. 3.3 - Soukolí se standardním profilem ozubení    [4] 
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Poţadavek na εα ≥ 2 není moţné splnit v případě standardního základního profilu 
dle ČSN 01 4607 [18], viz obr. 3.4. Zde je moţné u šikmých zubů dosáhnout maximální 
hodnoty přibliţně εα = 1,5. Proto se běţné pouţívá poměrná výška hlavy zubu ha
*
 větší 
neţ 1. Dále se obvykle upravují také zbylé parametry αn, hf
*
, ρ*. Takto upravený základní 
profil se pak označuje jako nestandardní.  
 
Obr. 3.4 
Volbu jednotlivých parametrů nestandardního základního profilu však nelze jedno-
značně definovat. Vţdy záleţí na způsobu pouţití konkrétního ozubeného soukolí, na po-
ţadované únosnosti, obvodové rychlosti, poţadavku na tichý chod a dalších okolnostech. 
V neposlední řadě jsou moţnosti nestandardních ozubení závislé na technologii výroby 
a jakosti ozubených kol. 
 
Pouţití nestandardních ozubení: 
 
Nestandardní tvary zubů byly zavedeny do sériové výroby zejména 
v automobilovém průmyslu. Ozubení s prodlouţeným trváním záběru (HCR) je pouţíváno 
jak u osobních, tak u nákladních automobilů. Tento krok byl vynucen poţadavkem na sni-
ţování hluku převodovek automobilů. Únavové zkoušky HCR ozubení pak dále prokázaly 
výrazné zvýšení ţivotnosti těchto soukolí. V některých specifických případech se také po-
uţívá nestandardní ozubení s poměrnou výškou hlavy ha
* menší neţ 1 z důvodu dosaţení 
vysoké únosnosti v ohybu, např. soukolí diferenciálů. 
Někdy se při návrhu základního profilu také upouští od pouţití jednoprofilového 
ozubení. Toho se vyuţívá například při poţadavcích na velký převodový poměr. Takové 
soukolí má výškově rozdílné základní profily pro pastorek a kolo, které umoţňují zvýšení 
tloušťky zubů pastorku na hlavové kruţnici. 
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Dalším specifickým případem jsou ozubení vyuţívající nesymetrického profilu zu-
bů. Jde o zvláštní typ ozubení, kdy profil zubu není symetrický k vlastní ose. Takový zub 
pak má tzv. pracovní a nepracovní bok. Úhel záběru muţe být v případě pracovního boku 
zvýšen na hodnotu aţ 40°. Zatíţení pracovního boku zubu pak můţe být výrazně vyšší neţ 
v případě symetrických zubů. 
V případě komerčních průmyslových převodovek v současnosti není ozubení HCR 
příliš rozšířené. Tyto převodovky se vyrábějí v mnoha kombinacích převodového poměru 
a také v mnohem menším počtu neţ automobilové převodovky. Jak jiţ bylo zmíněno tak 
k výrobě HCR ozubení je nutno speciálního nástroje, coţ v případě malých sérií prodraţuje 
výrobu a proto se jeho pouţití nevyplatí. Výhodou standardního profilu ozubení je poměr-
ně vysoká únosnost v ohybu a cena výrobních nástrojů. Na druhou stranu má standardní 
ozubení větší rozměry a pouţití nestandardního profilu je pak jednou z mála moţností jak 

















4 ANALÝZA PŘEVODOVKY KTM63 
Převodovka KTM63 je tvořena třemi páry ozubených kol. V prvním a třetím stupni 
jsou v současnosti pouţívány čelní ozubené soukolí se šikmými zuby se standardním profi-
lem dle ČSN 01 4607 [18]. Soukolí 2 se skládá z kuţelových kol se zakřivenými zuby (typ 





4.1 Výpočet geometrie ozubených kol 
Geometrické parametry soukolí byly vypočítány pomocí programu GEOMETRIE 
[30]. V následujících tabulkách 4.1 ÷ 4.3 jsou vybrané geometrické parametry stávajících 
ozubených kol, které jsou nutné k dalším výpočtům a srovnáním. Kompletní geometrický 




Tab. 4.1 - Geometrie soukolí 1 
 
 
Tab. 4.2 - Geometrie soukolí 2 
  Pastorek   Kolo 
Počet zubů z [-] 15   29 




Čelní modul vnější mt [mm]   5,517   
Čelní modul střední mtm [mm]   3,842   
Úhel sklonu zubů střední βm [°]   35   
Společná šířka kola b [mm]   27   
Jednotková korekce x [-] 0,260   -0,260 
Průměr střední roztečný dm [mm] 70,351   136,011 
Úhel roztečného kuţele δ [°] 27,350   62,650 
Součinitel trvání záběru profilu  εα [-]   1,146   
Součinitel trvání záběru krokem  εβ [-]   1,356   
Součinitel trvání záběru celkový  εγ [-]   2,502   
 
Tab. 4.3 - Geometrie soukolí 3 
  Pastorek   Kolo 
Počet zubů z [-] 14   62 




Normálný modul mn [mm]   3   
Úhel sklonu zubů roztečný β [°]   22   
Společná šířka kola b [mm]   55 
 
Úhel záběru čelní αtw [°]   23,710   
Osová vzdálenost pracovní aw [mm]   125,000   
Jednotková korekce x [-] 0,476   0,242 
Průměr valivé kruţnice dw [mm] 46,053   203,950 
Součinitel trvání záběru profilu  εα [-]   1,288   
Součinitel trvání záběru krokem  εβ [-]   2,186   
Součinitel trvání záběru celkový  εγ [-]   3,474   
 
 
  Pastorek   Kolo 
Počet zubů z [-] 14   50 




Normálný modul mn [mm]   2,5   
Úhel sklonu zubů roztečný β [°]   18   
Společná šířka kola b [mm]   26 
 
Úhel záběru čelní αtw [°]   22,446   
Osová vzdálenost pracovní aw [mm]   85,000   
Jednotková korekce x [-] 0,440   -0,070 
Průměr valivé kruţnice dw [mm] 37,188   132,813 
Součinitel trvání záběru profilu  εα [-]   1,361   
Součinitel trvání záběru krokem  εβ [-]   1,023   
Součinitel trvání záběru celkový  εγ [-]   2,384   
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4.2 Silový rozbor převodovky 
K analýze převodovky je nejprve potřeba znát krouticí moment na jednotlivých hří-
delích. Do výpočtu krouticího momentu je zahrnuta účinnost vyjadřující část výkonu spo-
třebovanou na překonání mechanického odporu převodovky.  
4.2.1 Výpočet krouticího momentu 
Zadané hodnoty: 
9,2MP kW  
12895 minMn
  
Otáčky jednotlivých hřídelů – převodové poměry dle tab. 4.1 - 4.3: 
12895 minI Mn n












        
 













                      
 













                
 
    
(4.3) 
Účinnost - dle [5], str. 102: 
- Loţisek:   0,999L   
- Ozubených kol:   0,99OK   
- Brodění:    0,98BR   
Krouticí moment elektromotoru: 












               
 
     
(4.4) 
Krouticí moment na hřídeli I: 
II
30,35 0,999 30,32k kM LM M Nm    
               
 
               
(4.5) 
Krouticí moment na hřídeli II: 
1,2 IIII I 1,2
30,32 3,571 0,99 0,999 107,08k k OK LM M u Nm         
                   
(4.6) 
Krouticí moment na hřídeli III: 
3,4 IIIIII II 3,4
107,08 1,933 0,99 0,999 204,75k k OK LM M u Nm         
     
 




Krouticí moment na hřídeli IV: 
IVIV III 5,6 5,6k k OK L BR
M M u        
  
                                                        (4.8) 
               204,75 4,429 0,99 0,999 0,98 878,85 Nm     
 
 
4.2.2 Výpočet sil v soukolí 1  
Při záběru ozubených kol vznikají v ozubení síly. Od těchto sil je pak odvozeno 
veškeré zatíţení ostatních prvků v převodovce. Hřídele jsou zatíţeny ohybovým a krouti-
cím momentem a dále také axiálními silami. Zatíţení loţisek se pak určí jako reakce ulo-
ţení hřídelů. 















   
         
 
   
(4.9) 
kde 
1wd  - průměr valivé kruţnice pastorku (tab. 4.1) 
Radiální sloţka sil: 
                           (4.10) 
kde 
1,2tw
  - valivý úhel záběru v čelní rovině (tab. 4.1) 
Axiální sloţka sil: 
o
1 2 1 1,2tan 1630,5 tan18 529,8a a tF F F N     
                             
 




1,2  - úhel sklonu zubů (tab. 4.1)  
 
 
4.2.3 Výpočet sil v soukolí 2 
V případě kuţelového soukolí s přímými zuby jsou oba členy vţdy ze záběru vytla-
čovány. U soukolí se zuby zakřivenými, které jsou v tomto případě pouţity, můţe docházet 
také ke vtahování obou členů. Znaménko v rovnicích pro výpočet radiální a axiální síly 
(označeno červeně) závisí na smyslu otáčení a směru zakřivení zubů. Jako směr otáčení 
č. 1, je v dalších kapitolách výpočtu zvolen směr, kdy jsou pastorek s kolem ze záběru vy-
tlačovány a zároveň u pastorku je tak pracovní vydutý bok zubu. Toto je ţádoucí, protoţe 
zuby pastorku do záběru vstupují svými silnějšími konci. 
1,2
o
1 2 1 tan 1630,5 tan 22,446 673,6r r t twF F F N     
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   
            
 
   
(4.12) 
kde 
3md  - střední roztečný průměr pastorku (tab. 4.2) 
Radiální síla na pastorku: 
 33 3 3
o o o o
3 o
tan cos sin sin
cos
3044,2









   

    
       
        
 




n  - normálný úhel profilu (tab. 4.2) 
m  - úhel sklonu zubů střední (tab. 4.2) 
Axiální síla na pastorku: 
 33 3 3
o o o o
3 o
tan sin sin cos
cos
3044,2









   

    
       
    
 
         
(4.14)
 
Radiální a axiální síla na kole: 
Pro kuţelová kola platí princip akce - reakce, který dovoluje zjednodušení: 
4 3 2514,8r aF F N   
4 3 222,1a rF F N   
 
4.2.4 Výpočet sil v soukolí 3 















   
         
 
      
(4.15) 
kde 
5wd  - průměr valivé kruţnice pastorku (tab. 4.3) 
Radiální sloţka sil: 
o
5 6 5 5,6tan 8892 tan 23,710 3905,2r r t twF F F N     
                    
 
    
(4.16) 
kde 
5,6tw  - valivý úhel záběru v čelní rovině (tab. 4.3) 
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Axiální sloţka sil: 
o
5 6 5 5,6tan 8892 tan 22 3592,6a a tF F F N     





5,6  - úhel sklonu zubů (tab. 4.3) 
 
4.2.5 Zatíţení hřídelů převodovky – směr č. 1 
Síly vznikající při záběru ozubených kol působí ve dvou navzájem kolmých rovi-
nách. Pro analýzu kaţdého hřídele byl zvolen souřadný systém, který je patrný z obr. 4.2. 
Do silového rozboru je zahrnuto také vnější zatíţení FR = 14 450 N působící na výstupním 
hřídeli. Směr tohoto zatíţení je zvolen tak, aby tato síla způsobovala největší zatíţení loţi-
sek a hřídele při směru otáčení č. 1. 
 
Obr. 4.2 - Schéma působících sil – směr č. 1 
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 1 0ziA t IM F a B a b     
V následujících výpočtech je proveden výpočet reakcí v uloţeních hřídelů. Na ob-
rázcích je výpočtové schéma, pomocí kterého byly určeny příslušné rovnice rovnováhy. 
Z rovnic rovnováhy je určena příslušná reakce. V závěru jsou výsledné reakce shrnuty do 
tabulky 4.4. 
 
A) Hřídel I 
 
Obr. 4.3  
rovina x - y:        
 11 1 0
2 y
w
iA r a I
d
M F a F B a b       


















       
   
 
 
1 0y yiy I r IF A F B                                   
(4.19)
 
 1 673,6 611,3 62,2y yI r IA F B N          
rovina x - z: 












   
   
   
1 0ziz I t IzF A F B   




 1 1630,5 1244,9 385,5zI t IzA F B N          
Výsledné radiální zatíţení: 
   
2 22 2 62,2 385,5 390,5
y zI I I
A A A N        
   
2 22 2 611,3 1244,9 1386,9
y zI I I
B B B N        












              
   
 
   (4.22) 
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B) Hřídel II 
 
Obr. 4.4  
rovina x - y: 
   22 2 3 0
2 y
w
iA a r II t
d
M F F a B a b F a b c           
                       
 























       







2 3 0y yiy II r II tF A F B F    
               
 





rovina x - z: 
         






















      






2 3 0z z zi II t II rF A F B F    





2 3 1630,5 1334 222,1 74,3z zII t II rA F B F N      
 
Výsledné radiální zatíţení: 
2 2 2 21622,2 74,3 1623,9
y zII II II
A A A N      
 
22 2 23992,9 1334 4209,9
y zII II II
B B B N       
   32 3 3 0
2z
m
iA t II a r
d
M F a B a b F F a b c            
 2 3 673,6 3992,9 3044,2 1622,2y yII r II tA F B F N       
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Výsledné axiální zatíţení: 
2 3 0xix II a aF A F F    
                                                                
(4.27)
 
2 3 529,8 2514,8 3044,5xII a aA F F N         
 
C) Hřídel III 
Na hřídel III působí síly od soukolí 2 (kuţelové soukolí) a také od soukolí 3, které 
je zobrazené na obr. 4.5. Aby bylo moţné určit reakce, je třeba síly působící v soukolí 3 
přepočítat do zvoleného souřadného systému yIII – zIII. 
 
Obr. 4.5  











rovina x – y:  
   55 5 5 4sin sin cos 0
2 y
w
a r t t IIIiA
d
F F a F a F a b B a b cM                        (4.28)
 
 o o o
5
5 5 5 4
46, 053
3592, 6 sin 67, 418 3905, 2 sin 67, 418 41, 75 8892 cos 67, 418 41, 75 3044, 2 41, 75 59, 25
2



















           
 






5 5 4cos sin 0y yiy III t r t IIIF A F F F B        
            
 







8892 cos67,417 3905,2 sin 67,417 3044,2 3978,6 6085,9
y y
y
III t r t III
III
A F F F B
A N
      
      
 
rovina x - z:  
   4












F a F a F a b F B a b c
d
FM                        (4.30)
 
 o o o
5 4
5 5 5 4 4
46, 053 136, 011
3592, 6 cos 67, 418 3905, 2 cos 67, 418 41, 75 8892 sin 67, 418 41, 75 2514, 8 41, 75 59, 25 222, 1
2 2



















             
 

  ,1 N
 
 
5 5 4cos sin 0z ziz III r t r IIIF A F F F B                 
 








3905,2 cos67,418 8892 sin 67,418 2514,8 4410,1 4815,3
z z
z
III r t r III
III
A F F F B
A N
      
        
 
Výsledné radiální zatíţení: 
 
22 2 26085,9 4815,3 7760,5
y zIII III III
A A A N       
 
22 2 23978,6 4410,1 5939,6
y zIII III III
B B B N       







ix III a a
III a a
F A F F
A F F N
    
       






D) Hřídel IV. 
Na hřídel IV působí síly od soukolí 3 a také radiální síla na volném konci, viz 
obr. 4.7. Aby bylo moţné určit reakce v loţiskách, je třeba radiální sílu přepočítat do zvo-
leného souřadného systému yIV – zIV. Tato síla bude mít při řešení obou směru otáčení stej-
ný směr. Sloţky síly jsou vyjádřeny pomocí úhlu  , který se stanoví jako doplněk do 90°.  
 
o o o o90 90 67,418 22,582        
 
Obr. 4.7  
 
Obr. 4.8  
 
rovina x - y: 
   6 sin 0yiA t IV RM F a B a b F a b c                 
 




















      







6 sin 0y yiy IV t IV RF A F B F               
 
               (4.34) 
o
6 sin 8892 6943,8 14450 sin 22,582 10 287y yIV t IV RA F B F N             
 29 
 
rovina x - z: 
   66 6 cos 0
2 z
w
iA r a IV R
d
M F a F B a b F a b c            































        








6 cos 0z ziz IV r IV RF A F B F                
 






3905,2 20469,9 14450 cos 22,582 11 032,9
z z
z
IV r IV R
IV
A F B F
A N
    
      
 




Výsledné axiální zatíţení: 
6 0xix IV aF A F   
                           
(4.37)
 
6 3592,6xIV aA F N 
 
 
4.2.6 Zatíţení hřídelů převodovky – směr č. 2 
Při obrácení smyslu otáčení dojde u čelních ozubených kol pouze ke změně směru 
obvodových a axiálních sil. Jiná je situace u kuţelového soukolí Gleason. Zde dochází 
vlivem velkého sklonu zubů ke vtahování obou členů soukolí do záběru. Velikost těchto sil 
je určena výpočtem. Na  obr. 4.9 jsou pak zobrazeny síly v ozubení při směru otáčení č. 2. 
V tabulce 4.4 jsou zobrazeny výsledné reakce v uloţeních hřídelů 









tan cos sin sin
cos











    
      

                
(4.38)
 
   
2 22 2 10287 11032,9 15 084,6
y zIV IV IV
A A A N      
2 2 2 26943,8 20469,9 21 615,5
y zIV IV IV
B B B N    
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Axiální síla na kuţelovém pastorku při směru otáčení č. 2: 
o
3
o o o o




tan 20 sin 27,35 sin 35 cos 27,35 1271,9







       
        
    
              
(4.39)
 
Tab. 4.4 - Výsledné reakce – zatížení ložisek 
 
Směr č. 1 Směr č. 2 
Výsledné radiální 
zatíţení [N] 




Výsledné axiální  
zatíţení [N] 
Hřídel I. 




Loţisko BI 1386,9 1313,0 
Hřídel II. 




Loţisko BII 4209,9 5995,8 
Hřídel III. 




Loţisko BIII 5939,6 3591,7 
Hřídel IV. 




Loţisko BIV 21 615,5 28 509,4 
 
 
Obr. 4.9 - Schéma působících sil – směr č. 2 
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4.3 Výpočet trvanlivosti loţisek  
Trvanlivost loţisek je stanovena podle postupu firmy SKF [25]. Výsledná ţivotnost 
je určována pomocí tzv. modifikované rovnice trvanlivosti. Tento postup do výpočtu zahr-
nuje vliv mazání a znečištění a dále také mezní únavové zatíţení materiálu loţiska. 
 
A) Loţiska hřídele I 
Na obr. 4.10 je zobrazeno uspořádání loţisek na hřídeli. Je zde také naznačeno zatí-
ţení hřídele silami vznikající v ozubení a směr reakcí, jejichţ velikost byla vypočtena 
v kapitole 4.2.5. Hodnoty výsledných zatíţení loţisek byly uvedeny v tabulce 4.4. Loţisko 
BI je z konstrukčního hlediska tzv. axiálně volné, to znamená, ţe nepřenáší axiální zatíţení. 
Veškeré axiální zatíţení přenáší loţisko AI a to při obou směrech otáčení. V tabulce 4.5 
jsou uvedeny všechny parametry loţisek nutné pro výpočet trvanlivosti. 
 
Obr. 4.10  
Tab. 4.5 - Parametry ložisek dle katalogu SKF [25] 






e X Y 
Loţisko AI 6211 46 200 N 29 000 N 1250 N 14 - - - 
Loţisko BI NJ204 25 100 N 22 000 N 2750 N - 0,2 0,92 0,6 
 
Loţisko AI 
Pro výpočet trvanlivosti loţiska je nejprve potřeba stanovit součinitel e, který urču-
je způsob výpočtu ekvivalentního zatíţení P . Pokud bude poměr axiálního zatíţení 
k radiálnímu zatíţení loţiska menší neţ hodnota součinitele e, bude ekvivalentní zatíţení 
loţiska rovno výslednému radiálnímu zatíţení. V opačném případě se ekvivalentní zatíţení 
stanoví podle typu loţiska a vztahu dle [25]. V případě zjištění ekvivalentního zatíţení 
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    




0 1 0 1, , ,m m e e  - dle [8] str. 507 
 










e P X A Y A
A
        
                               (4.42)
  
 
- Určení součinitelů X,Y - dle [8] str. 507: 







2,30 0,256 0,172 2,15
0,345 0,172
Y Y
Y Y m m
m m

    


    





- Výpočet ekvivalentního zatíţení: 
0,56 390,5 2,15 529,8 1357,6
xI I
P X A Y A N        
                  (4.44) 













       
                
 
               
(4.45) 
kde 
p - exponent loţiska  - pro loţiska s bodovým stykem  p = 3 




Modifikovaná ţivotnost podle SKF se určí dle vzorce: 
10 1 10mh SKF h




1a  - součinitel spolehlivosti, pro pravděpodobnost poruchy 10 % je podle 
[12] str. 40 1 1a    
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SKFa  - součinitel SKF, vyjadřuje všechny ostatní vlivy, je funkcí několika pa-
rametrů:  







   
  - viskózní poměr 
c  - součinitel znečištění maziva 
uP  - mezní únavové zatíţení 
P  - ekvivalentní zatíţení 
  
Dle doporučení výrobce [26], tab. 10.2 je pouţito mazivo viskózní třídy ISO-VG 
220, např. PARAMO CLP 220. Kinematická viskozita maziva při 40°C je dle [24] 
2 1220mm s   . Při provozu předpokládám teplotu 70°C. Dle [12], str. 41, obr. 4.13 bu-
de skutečná viskozita při této teplotě 2 155mm s   . 









             
 
   
(4.46) 
  - skutečná viskozita dle [12], str. 41, obr. 4.13 
1  
- poţadovaná minimální viskozita, závisí na otáčkách a středním  
       průměru loţiska, určeno dle [12], str. 41, obr. 4.12 
 
- Součinitel znečištění maziva:  
Předpokládám typické znečištění maziva 0,3   - určeno dle [25]. 
- Určení součinitel 








    
            
 
    
(4.47) 
25SKFa   
 
Výsledná ţivotnost: 
10 1 10 1 25 226 863 5 671 564mh SKF hL a a L h                  
 
              (4.48) 
Vzhledem k nízkému zatíţení bude loţisko zkontrolováno z hlediska minimálního 
zatíţení. Dle SKF je pro loţiska s bodovým stykem doporučená hodnota minimálního zatí-
ţení 0,01 C. 
min 0,01 0,01 46200 462F C N    
   
- vyhovuje








- Toto loţisko není zatíţeno axiální silou, proto je moţné stanovit ekvivalentní zatí-
ţení přímo: 1386,9IP B N   














       
                     
 
      (4.50)
 
- Modifikovaná ţivotnost podle SKF se stanoví se stejným postupem jako u přede-








     ). 
7,1SKFa   
10 1 10 1 7,1 89 590 636 092mh SKF hL a a L h                  
 
             (4.51) 
 
Stejným způsobem se vypočítá trvanlivost loţisek také pro druhý směr otáčení. 





Výsledná modifikovaná ţivotnost [h] 
Směr otáčení č. 1 Směr otáčení č. 2 
aSKF L10hm aSKF L10hm 
Loţisko AI 25 5 671 564 25 5 192 105 
Loţisko BI 7,1 636 092 7,5 806 561 
 
Stanovení trvanlivosti loţisek zbývajících hřídelů je provedeno stejným způsobem 
jako v uvedeném výpočtu. U kaţdého loţiska je naznačen výpočet ekvivalentního zatíţení 
a výpočet základní trvanlivosti. Dále jsou zde uvedeny hodnoty viskózního poměru a sou-
činitele znečištění, ze kterých je určen součinitel aSKF. Na konci kapitoly je zařazena tabul-











B) Loţiska hřídele II 
 
Obr. 4.11 
Tab. 4.7 - Parametry ložisek dle katalogu SKF [25] 




e Y Y0 
Loţisko AII 30205 30 800 N 33 500 N 3450 N 0,37 1,6 0,9 
Loţisko BII 33207 84 200 N 106 000 N 11 800 N 0,35 1,7 0,9 
 
Mezi dvěma kuţelíkovými loţisky vzniká axiální síla, jejíţ velikost závisí na radi-
álním zatíţení a na vzájemném uspořádání obou loţisek, tuto sílu je nutné zahrnout do vý-
počtu. Dále na loţiska působí axiální síla vznikající v soukolích 3044,5
xII
A N  (viz tab. 
4.4). Výsledné axiální zatíţení loţisek se pak určí dle [2] str. 556. Při změně smyslu otáče-
ní pak budou uvedené vztahy platit naopak, tzn., ţe axiální sílu bude přenášet z převáţné 













            
               
             (4.52) 
507,5 3044,5 3552
B II A II xa a II
F F A N    





- Určení ekvivalentního zatíţení: 
 
 
    
 
     (4.54) 
 














       
              
 









e P A N
A




0,84 0,35 0,4    
4209,9







e P B Y F
B
P N
        
     








     ). 
5,6SKFa   
10 1 10 1 5,6 374 105 2 094 987mh SKF hL a a L h               
 
      (4.56) 
Loţisko BII 
- Určení ekvivalentního zatíţení: 
 
    
 




















       
                
 
  (4.58) 








     ). 
3,8SKFa   










Tab. 4.8 - Parametry ložisek dle katalogu SKF [25] 




e Y Y0 
Loţisko AIII 
Loţisko BIII 





0,67 0,37 0,4   
7760,5







e P A Y F
A
P N
        








e P B N
B
      
Výpočet axiálních sil působících na jednotlivá loţiska dle [2] str. 556: 
 
                  
 




AIII B III xa a III
F F A N    
          
 
                (4.61) 
 
Loţisko AIII 
- Určení ekvivalentního zatíţení: 
 
   
 



















       
                 
(4.63) 








     ). 
1,2SKFa   
10 1 10 1 1,2 20 617 24 740mh SKF hL a a L h                                          (4.64) 
 
Loţisko BIII 
- Určení ekvivalentního zatíţení: 
 
 



















       
                
(4.66) 








     ). 
2,7SKFa   
10 1 10 1 2,7 184 716 498 734mh SKF hL a a L h                 
 


















D) Loţiska hřídele IV 
 
Obr. 4.13  
Tab. 4.9 - Parametry ložisek dle katalogu SKF [25] 










22216 236 000 N 270 000 N 29 000 N 0,22 3 4,6 2,8 
 
Loţiska jsou namontovaná souměrně. Při směru otáčení č. 1 (viz obr. 4.2) je vý-
sledná axiální síla na hřídeli 3592,6
xIV
A N přenášená loţiskem BIV. 
 
Loţisko AIV 













e P A Y F
A
P N
       
    
 
                  
 


















       
          
 
    
(4.69)
 








     ). 
1,1SKFa   











- Určení ekvivalentního zatíţení: 
 
    
 


















       
             
 
     
(4.72) 








     ). 
0,55SKFa   






Tab. 4.10 - Výsledná životnost ložisek
 
 
Výsledná modifikovaná ţivotnost [h] 
Směr otáčení č. 1 Směr otáčení č. 2 
aSKF L10hm aSKF L10hm 
Loţisko AI 25 5 671 564 25 5 192 105 
Loţisko BI 7,1 636 092 7,5 806 561 
Loţisko AII 5,6 2 094 987 1 4 708 
Loţisko BII 3,8 224 579 6,1 838 044 
Loţisko AIII 1,2 24 740 1,8 128 498 
Loţisko BIII 2,7 498 734 0,9 8 249 
Loţisko AIV 1,1 1 854 665 0,6 142 499 
Loţisko BIV 0,55 72 582 0,6 121 202 
 
Z výsledných hodnot trvanlivosti vyplývá, ţe pro směr otáčení č. 1 jsou loţiska do-
statečně dimenzovaná. Při směru otáčení č. 2 se pak projevuje nepříznivý jev na kuţelo-
vém soukolí, tedy vtahování ozubených kol do záběru. Tento směr otáčení je extrémně 






0,17 0,22    
21615,5







e P B Y F
B
P N
       
    
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4.4 Kontrola hřídelů 
V kapitole 4.2.5 byly z rovnic statické rovnováhy určeny příslušné reakce v uloţe-
ních hřídelů. K provedení kontroly hřídele je nutno určit průběhy ohybových a krouticích 
momentů ve dvou navzájem kolmých rovinách. Rozměry hřídele jsou kontrolovány 
v nebezpečných průřezech. Tyto kritické průřezy jsou místa konstrukčního vrubu, místa 
s největším namáháním nebo také místa s nejmenším průřezem. V těchto zvolených mís-
tech bude počítána statická a dynamická bezpečnost. V případě statické kontroly by mini-
mální bezpečnost měla splňovat hodnotu 1,5. Pro dynamickou kontrolu je pro bezproblé-
movou funkci poţadovaná hodnota 1,8. 
 
4.4.1 Statická a dynamická kontrola hřídelů 
A) Hřídel I 
Tato hřídel je nalisovaná na spojku, která slouţí pro připojení elektromotoru. 
Vzhledem k uloţení do loţisek byly průběhy sil a momentů řešeny pro celý tento celek. 
 
Obr. 4.14 
Materiál hřídele: 14 220.3 
- Mez kluzu dle [21]:   588eR MPa  
- Mez pevnosti dle [21]:  700mR MPa  
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Statická kontrola místa 1: 
- Výsledný ohybový moment: 
   
1 1
2 22 2






















   
                       
 
    (4.75)
 
 















   
              
 




- Redukované napětí: 
   
   
2 2
1 1 1 1
2 2
      
9,5 2,5 3 6 1,7 29,6
red o
MPa
         
     
                              
  
       
(4.77) 
kde 
 - součinitel koncentrace napětí pro ohyb dle [12], str. 17 
 - součinitel koncentrace napětí pro krut dle [12], str. 17 
 
Obr. 4.15 - Parametry vrubů hřídele I 
 











     - vyhovuje





Dynamická kontrola místa 1: 
- Mez únavy v ohybu při souměrně střídavém namáhání materiálu 14 220.3: 
0,49 0,48 700 343CO mR MPa          (dle 12, str. 15)                       (4.79) 
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    







ρ   - poloměr vrubu 
    - Neuberova konstanta materiálu dle [12] str. 18 
 












    
         
 




εν   - součinitel velikosti dle [12] str. 19 
ηp   - součinitel jakosti povrchu dle [12] str. 19 
 
- Amplituda ohybového napětí v kontrolovaném průřezu: 


















     - vyhovuje
            
 
   
(4.83) 
 













              
 























   
 
 - vyhovuje




Stejným způsobem byly stanoveny hodnoty statické bezpečnosti pro všechny vy-
brané kritické průřezy. Součinitelé koncentrace napětí v místě 2, tedy pro patní přechod 
pastorku byly určeny s vyuţitím hodnot pro evolventní dráţkování dle [7], str. 27. 
































1 30,3 -3,9 -24 24,3 29,6 2,5 1,7 9,5 6,0 29,6 19,9 
2 30,3 -14,7 -29,9 33,3 32,73 2,1 1,9 9,7 4,4 25,0 23,6 
3 - -4,3 -8,7 9,7 19,6 2,7 2,1 13,1 - 35,4 16,6 
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V průřezu č. 1 vychází minimální statická bezpečnost, proto byla v tomto průřezu 
provedena také dynamická kontrola a vypočtena výsledná bezpečnost. Výpočet výsledné 
bezpečnosti bude proveden také v průřezu č. 2 vzhledem k nejvyšší hodnotě ohybového 
momentu v tomto místě.  
 






























1 0,4 0,87 0,86 2,03 126,5 9,5 13,2 33,5 12,3 
2 0,38 0,86 0,89 1,75 150,2 9,7 15,5 40,6 14,5 
 
V následující tabulce 4.13 jsou uvedeny součinitelé výsledné bezpečnosti pro oba 
směry otáčení. Vzhledem k tomu, ţe v průřezu 3 nepůsobí krouticí moment, tak je v tabul-
ce zařazeno srovnání dynamické bezpečnosti. Z hodnot vyplývá, ţe hřídel je dostatečně 
dimenzovaná i pro vyšší zatíţení. 
 
Tab. 4.13 - Srovnání bezpečnosti  
Průřez 
Výsledná bezpečnost kv [-] 
Směr 1 Směr 2 
1 12,3 10,6 
2 14,5 13,6 
 
 
Dynamická bezpečnost kζ [-] 
3 9,5 10,1 
 
 
Stejným způsobem byly stanoveny hodnoty součinitelů bezpečnosti pro všechny 
hřídele. Dále je pro kaţdou hřídel uveden průběh působících momentů a posouvajících sil. 
Na obrázcích jsou rovněţ zobrazeny parametry jednotlivých vrubů. V tabulkách jsou pak 
shrnuty všechny hodnoty nutné k výpočtu výsledné bezpečnosti. Pro kaţdou hřídel je pro-
vedeno porovnání výsledné bezpečnosti v kritických místech pro oba směry otáčení. Prů-














Materiál hřídele: 12 050.9 
- Mez kluzu dle [20]:       390eR MPa  
- Mez pevnosti dle [20]:      640mR MPa  
- Mez únavy v ohybu při souměrně střídavém namáhání: 314CO MPa   




Součinitele koncentrace napětí v dráţce pro pero v kritických průřezech 1 a 3, byly 
určeny na základě hodnot v [7], str. 27. Podle [5], str. 105 je výpočet bezpečnosti pod 
dráţkou pro pero proveden pro minimální plný průřez, tedy pro vepsanou kruţnici. Sou-




































1 107,1 60 2,7 60,1 23,9 2,4 2,1 44,8 39,9 180,8 2,2 
2 107,1 57,8 -50,5 76,8 27,6 2,6 2,1 37,2 25,9 135,1 2,9 
3 107,1 0,0 -88,5 88,5 30,3 2,5 2,2 32,4 19,6 110,2 3,5 
 





























1 0,4 0,88 0,80 1,89 116,7 44,8 2,6 4,0 2,2 
2 0,4 0,87 0,86 2,02 116,2 37,2 3,1 6,2 2,8 
3 0,6 0,87 0,80 2,02 107,8 32,4 3,3 7,9 3,1 
 
Tab. 4.16 - Srovnání výsledné bezpečnosti  
 Průřez 
Výsledná bezpečnost kv [-]  
Směr 1 Směr 2 
1 2,2 3,2 
2 2,8 2,6 
3 3,1 5,1 
 




C) Hřídel III 
 
Obr. 4.18 
Stanovení součinitelů koncentrace v průřezech 1 a 3 bylo provedeno jako 
v předchozích případech podle [7], str. 27. Určení součinitelů koncentrace napětí v ukon-
čení dráţky pro pero bylo provedeno podle [1], str. 24. Materiál hřídele je stejný jako 





































1 204,8 254,1 -232,8 344,6 40,65 2,2 1,9 52,3 15,5 125,8 3,1 
2 204,8 144,3 -162,9 217,6 37,1 2,9 1,8 43,4 20,4 141,1 2,8 
3 204,8 122,3 -135,6 182,6 37,1 2,6 2,3 36,4 20,4 124,8 3,1 
 





























1 0,38 0,83 0,89 1,82 139,5 52,3 2,7 11,5 2,6 
2 0,6 0,84 0,78 2,38 94,3 43,4 2,2 9,2 2,1 
3 0,6 0,84 0,78 2,16 103,8 36,4 2,9 7,2 2,7 
 
Tab. 4.19 - Srovnání výsledné bezpečnosti  
 Průřez 
Výsledná bezpečnost kv [-]  
Směr 1 Směr 2 
1 2,6 2,5 
2 2,1 1,6 
3 2,7 2,0 
 
Z tabulky 4.19 vyplývá, ţe vyhovuje, ale místo 2 vykazuje niţší hodnotu bezpeč-
nosti. V tomto místě se nachází ukončení dráţky pro pero a současně změna průměru, coţ 
má za následek zvýšenou koncentraci napětí v tomto místě. V případě menší šířky ozubení 
















D) Hřídel IV 
 
Obr. 4.20 
Součinitelé koncentrace napětí byly stanoveny podle stejných postupů jako u před-
chozích hřídelí. V případě dráţek pro pera bylo opět počítáno s minimálním průřezem, 
tedy 81,4 mm – viz obr. 4.21. Materiál hřídele je 12 050.1 s parametry: mez kluzu dle [20] 
325eR MPa , mez pevnosti dle [20] 540mR MPa , konstanta 





































1 878,9 -555,5 -962,8 1111,6 81,4 2,7 3,0 21,0 8,3 71,2 4,6 
2 878,9 -601,2 -1174,6 1319,5 84,4 2,7 2,5 22,4 7,4 68,4 4,7 
3 878,9 -669,9 -1565,2 1702,5 79,4 2,6 2,1 34,6 8,9 95,8 3,4 
4 878,9 -240,9 -562,3 611,7 59,4 2,6 2,1 29,7 21,4 109,6 3,0 
 





























1 0,6 0,74 0,82 2,14 75,0 21,0 3,6 13,6 3,5 
2 0,8 0,73 0,84 2,19 74,0 22,4 3,3 18,2 3,3 
3 0,8 0,74 0,87 2,12 80,2 34,6 2,3 18,1 2,3 
4 0,8 0,78 0,87 2,12 84,6 29,7 2,8 7,6 2,7 
 
Tab. 4.22 - Srovnání výsledné bezpečnosti  
Průřez 
Výsledná bezpečnost kv [-]  
Směr 1 Směr 2 
1 3,5 4,4 
2 3,3 4,6 
3 2,3 2,5 
4 2,7 2,6 
 
 



















4.4.2 Kontrola ohybových deformací hřídelů 
Pomocí programu Autodesk Inventor Professional 2010 byla vypočtena  průhybová 
křivka hřídele, která je sklopena do obecné roviny. Nejprve byla provedena kontrola prů-
hybu pod středy ozubených kol a poté bylo kontrolováno natočení průřezů hřídele. Kontro-
lováno bylo natočení středových průřezů ozubených kol a natočení vnitřních krouţků loţi-
sek. V následujících tabulkách jsou shrnuty výsledky pro všechny čtyři hřídele, pro oba 
směry otáčení. Je zde také zařazeno porovnání zjištěných hodnot s doporučenými maxi-
málními hodnotami.  
Doporučené hodnoty dle [5] str. 106: 
- Průhyb pod čelními ozubenými koly: 
 0,01OK m mm                 
 
    
(4.86) 
- Průhyb pod kuţelovými ozubenými koly: 
 0,005OK m mm                 
 
    
(4.87)
 
- Natočení pod ozubenými koly: 
   3 7 'OK    - dovolené natočení volím 5 '            
 
   
(4.88) 
- Natočení pod loţisky: 




Tab. 4.23 - Průhyby a natočení hřídele I 
 











Průhyb [mm] 0,00184 - - 0,00192 - - 
Dovolený průhyb [mm] 0,02500 - - 0,02500 - - 
 
Natočení [°] 0,00234 0,00163 0,00752 0,00252 0,00173 0,00751 
Dovolené natočení [°] 0,08300 0,12500 0,05000 0,08300 0,12500 0,05000 
 
 
Tab. 4.24 - Průhyby a natočení hřídele II 
 















Průhyb [mm] 0,0116 0,0073 - - 0,0126 0,0039 - - 
Dovolený průhyb[mm] 0,0270 0,0250 - - 0,0270 0,0250 - - 
 
Natočení [°] 0,0311 0,005 0,0162 0,0236 0,0303 0,0058 0,0084 0,0229 




Tab. 4.25 - Průhyby a natočení hřídele III 
 















Průhyb [mm] 0,0193 0,0134 - - 0,0217 0,0144 - - 
Dovolený průhyb [mm] 0,0300 0,0270 - - 0,0300 0,0270 - - 
  
Natočení [°] 0,0176 0,0208 0,031 0,0261 0,0198 0,0247 0,0344 0,0276 
Dovolené natočení [°] 0,0830 0,0830 0,0500 0,0500 0,0830 0,0830 0,0500 0,0500 
 
 
Tab. 4.26 - Průhyby a natočení hřídele IV 
  















Průhyb [mm] 0,005 0,080 - - 0,0037 0,0769 - - 
Dovolený průhyb [mm] 0,030 - - - 0,0300 - - - 
  
Natočení [°] 0,0039 0,0362 0,0064 0,0153 0,0024 0,0351 0,0050 0,0144 
Dovolené natočení [°] 0,0830 - 0,0500 0,0500 0,0830 - 0,0500 0,0500 
 
Všechny zjištěné hodnoty průhybu a natočení jsou niţší neţ uvedené doporučené 
hodnoty. Absolutně nejvyšší průhyb byl zjištěn u volného konce výstupní hřídele.  
 
4.5 Pevnostní kontrola ozubených kol 
Pro výpočet součinitelů bezpečnosti je pouţit program CSNw [28], který vychází 
z norem ČSN 01 4686 [19], ISO 6336 [23] a DIN 3990 [22]. Výpočet bude proveden po-
mocí zjednodušené kontroly. Vzhledem k předpokladu, ţe zjištěné hodnoty stávajícího 
ozubení budou porovnávány s návrhy nestandardního ozubení, bude výpočet proveden 
podle normy ISO 6336 – metoda B. Pevnostní výpočet bude podrobněji popsán později 
společně s pevnostním výpočtem nestandardního ozubení. Geometrické parametry, vstupu-
jící do výpočtu, byly uvedeny v kapitole 4.1, viz tab. 4.1 aţ 4.3. 
Pevnostní kontrola kuţelového soukolí je provedena pro náhradní tzv. virtuální 
soukolí. Náhradní kola jsou vytvořena na středních průměrech kuţelových kol. Do samot-
ného výpočtu pak vstupuje virtuální počet zubů, který odpovídá čelním kolům se šikmým 
ozubením. Sklon zubů virtuálního soukolí je stejný jako ve středech kuţelových kol. 
A dále je stanoven také virtuální krouticí moment. Kompletní výstupy z programu jsou 




Parametry virtuálního soukolí potřebné pro pevnostní výpočet kuţelového soukolí: 
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Soukolí 1 
 K výpočtu byly pouţity následující vstupy – materiál kol 14 220 cementovaná ka-
lená, KA =1, KAS = 1, ZR1 = ZR2 = 1, Mk = 30,32 Nm, půdorysné schéma č. 6. 
 
Tab. 4.27 - Zjednodušená pevnostní kontrola soukolí 1 
  Únava v ohybu  Únavy v dotyku 
Pastorek SF1 10,523 SH1 2,053 




 K výpočtu byly pouţity následující vstupy – m = 3,842 (čelní modul střední), mate-
riál pastorku 16 220 cementovaná kalená, materiál kola 14 220 cementovaná kalená, 
KA = 1, KAS = 1, ZR1 = ZR2 = 1, Mk = 120,6 Nm, půdorysné schéma č. 2. 
 
Tab. 4.28 - Zjednodušená pevnostní kontrola soukolí 2 
  Únava v ohybu  Únavy v dotyku 
Pastorek SF1 5,762 SH1 2,105 
Kolo SF2 5,815 SH2 2,105 
 
Soukolí 3 
 K výpočtu byly pouţity následující vstupy – materiál kol 14 220 cementovaná ka-
lená, KA =1, KAS = 1, ZR1 = ZR2 = 1, Mk = 204,8 Nm, půdorysné schéma č. 5. 
 
Tab. 4.29 - Zjednodušená pevnostní kontrola soukolí 3 
  Únava v ohybu  Únavy v dotyku 
Pastorek SF1 4,164 SH1 1,362 
Kolo SF2 3,458 SH2 1,362 
 
Nejniţší únavovou bezpečnost vykazuje soukolí 3. Jde o nejvíce zatíţené soukolí 
s největším převodovým poměrem. 
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5 NÁVRHY ŘEŠENÍ 
5.1 Geometrické parametry nestandardního ozubení 
Postup při návrhu geometrických parametrů soukolí s nestandardním profilem není 
zcela jednoznačný. Většina parametrů si často navzájem odporuje. Jak bylo uvedeno v ka-
pitole 3, tak nestandardní ozubení má výhodné vlastnosti při dosaţení součinitele trvání 
záběru profilu εα ≥ 2 a při celočíselné hodnotě součinitele trvání záběru krokem εβ. Celočí-
selné hodnoty εβ se většinu dosáhne snadněji vhodnou volbou šířky ozubení a úhlu sklonu 
zubů β. V případě εα je situace komplikovanější. Pro zvyšování hodnoty součinitele 
εα obecně platí dle [9]: 
- Se zmenšováním modulu mn při zadané osové vzdálenosti se zvětšuje počet zubů 
a také εα, rizika se nezvyšují 
- Při zmenšování normálného úhlu profilu αn se zvětšuje εα, zmenšuje se riziko špiča-
tění zubů, ale dochází k podřezání a výrazně se zvětšují měrné skluzy 
- Zvětšování výšky hlavy zubů *
ah  zvyšuje εα, ale všechna rizika výrazně rostou 
- Se zvětšováním úhlu sklonu zubů se zvětšuje εβ, ale zmenšuje se εα 
- Se zvětšujícím se součtem jednotkových korekcí x  klesá εα a roste riziko špičatění 
 
Návrh nestandardního ozubení s hodnotou součinitele trvání záběru εα ≥ 2, má tedy 
několik různých omezení. Mezi nejvýznamnější rizika při volbě jednotlivých geometric-
kých parametrů zejména patří: 
- Zmenšování tloušťky zubu pastorku na hlavové kruţnici  
- Podřezání paty zubu pastorku 
- Vysoké měrné skluzy 
- Interference zubů 
 
Při návrhu nestandardního ozubení se nejčastěji dodrţují následující omezení: 
- Tloušťka zubu pastorku na hlavové kruţnici: 0,25a ns m   
- Měrné skluzy:  2 3A     
Při jednotlivých návrzích geometrie byl vyuţíván diagram mezních korekcí (pro-
gram DMK [29]), kde byly tyto omezení zadány společně s poţadavky na zadanou 




Volba geometrických parametrů nestandardního ozubení byla volena z těchto rozsahů: 
- Normálný úhel záběru:   o o14 30' 20n    
- Poměrná výška hlavy profilu:  * 1 1,6ah    
- Poměrná hlavová vůle:   * 0,25 0,35ac    
 
5.2 Pevnostní výpočet nestandardního ozubení 
Pevnostní kontrola ozubení byla prováděna v programu CSNw [28]. Vzhledem 
k výpočtu ozubení s εα ≥ 2 byl výpočet proveden podle normy ISO 6336 – metoda B [23]. 
Výpočet je prováděn pro ověření provozuschopnosti z hlediska: 
- Únosnosti v ohybu:  -únavová odolnost vůči lomu paty 
-odolnost proti lomu při jednorázovém přetíţení 
 
- Únosnosti v dotyku:  -únavová odolnost v dotyku 
-odolnost proti poškození povrchu při jednorázovém přetíţení 
 
Při výpočtu únosnosti se vychází z obvodové síly Ft, která se vzhledem 
k teoretickému zatíţení upravuje pomocí součinitele přídavných zatíţení KF (pro ohyb) 
a KH (pro dotyk). Upravená obvodová síla: Fts = Ft
 .
 Ki , pak vstupuje do pevnostního vý-









                      (5.1) 
Stanovení součinitelů přídavných zatíţení: 
F A Fv F FK K K K K                          (5.2) 
H A Hv H HK K K K K                                   (5.3) 
kde 
KA  - součinitel vnějších dynamických sil. Závisí na charakteristice hnacího a hna-
ného stroje. Ve výpočtech je uvaţováno dle doporučení firmy TOS Znojmo 
klidné zatíţení bez rázů, tedy:  KA = 1. 
 
KFv, KHv   - součinitel vnitřních dynamických sil. Ve zjednodušených výpočtech je 
uvaţováno:  KFv, KHv   = 1. 
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KFβ, KHβ   - součinitel nerovnoměrnosti zatíţení po šířce zubů. Ve zjednodušených 
výpočtech je hodnota těchto součinitelů určena dle kinematického 
schématu.  
 
KFα, KHα   - součinitel podílu zatíţení jednotlivých zubů. Tento parametr je odlišný 
pro soukolí HCR ve srovnání se standardním soukolím. Předchozí sou-
činitelé nejsou závislé na součiniteli trvání záběru profilu εα. Pro zjed-
nodušený teoretický pevnostní výpočet je moţné tyto součinitele stano-
vit dle [10] str. 132, tab. 4.12. Těmito součiniteli tak je moţno respekto-
vat sníţení síly u HCR soukolí vlivem trvalého dvoupárového záběru. 
 
Souhrn parametrů zadávaných do programu CSNw při pevnostní kontrole: 
- Zjednodušená kontrola 
- ISO 6336 – metoda B 
Soukolí 1 
K výpočtu byly pouţity následující vstupy – materiál kol 14 220 cementovaná ka-
lená, KA =1, KAS = 1, ZR1 = ZR2 = 1, Mk = 30,32 Nm, KHβ  = 1,064 (stejná hodnota jako byla 
určena pro standardní ozubení). 
 
Pro:  2  :  1,2; 1,2F HK K    
2  :  1,1; 0,8F HK K    
;F HK K   dle [10] str. 132, tab. 4.12 (tvrzená kola, 7. třída přesnosti) 
 
Soukolí 3 
K výpočtu byly pouţity následující vstupy – materiál kol 14 220 cementovaná ka-
lená, KA =1, KAS = 1, ZR1 = ZR2 = 1,  Mk = 204,8 Nm, KHβ  = 1,253 (stejná hodnota jako byla 
určena pro standardní ozubení). 
 
Pro:  2  :  1,2; 1,2F HK K    
2  :  1,1; 0,8F HK K    




5.3 Varianty řešení soukolí 1 
Návrh 1 
V prvním návrhu nestandardního ozubení jsou pouţity všechny základní parametry 
(mn, z1, z2, β, b) ze stávajícího řešení ozubení. Jedinou výjimkou je zvýšení poměrné výšky 
hlavy profilu z normalizované hodnoty *
ah  = 1 na hodnotu 1,1. Vzhledem k malému počtu 
zubů u tohoto návrhu uţ není dále moţné zvyšovat poměrnou výšku hlavy profilu 
z důvodů zmenšení tloušťky hlavy zubů pastorku pod dovolenou hodnotu ( 1 0,25a ns m  ). 
V následujících tabulkách je porovnání navrţeného nestandardního ozubení s ekvivalent-
ním ozubením, kde je zachována normalizovaná výška hlavy, všechny další parametry pak 
zůstávají shodné. 
Tab. 5.1 - Geometrie navrženého soukolí 
  
Nestandardní ozubení Ozubení se standardní ha* 
Pastorek   Kolo Pastorek   Kolo 
Počet zubů z [-] 14   50 14   50 
Normálný modul mn [mm]   2,5     2,5   
Úhel sklonu zubů roztečný β [°]   18     18   
Jednotková korekce x [-] 0,485   -0,120 0,485   -0,120 
Měrný skluz na patě  
 
[-] -1,896   -1,800 -1,360   -1,665 
Měrný skluz na hlavě  
 
[-] 0,643   0,655 0,625   0,576 
Součinitel trvání záběru profilu  εα [-]   1,478     1,352   
Součinitel trvání záběru krokem  εβ [-]   1,023     1,023   
Součinitel trvání záběru celkový  εγ [-]   2,501     2,374   
Společná šířka kola b [mm]   26     26   
Poměrná výška hlavy profilu ha* [-]   1,1     1,0   
Poměrná hlavová vůle profilu c* [-]   0,25     0,25   
Poměrný rádius paty profilu ρf* [-]   0,38     0,38   
Úhel profilu αn [°]   20     20   
Tab. 5.2 - Zjednodušená pevnostní kontrola  
  
Nestandardní ozubení Ozubení se standardní ha* 
Únava v ohybu Únavy v dotyku Únava v ohybu Únavy v dotyku 
Pastorek SF1 9,462 SH1 2,137 SF1 9,162 SH1 2,044 
Kolo SF2 8,633 SH2 2,137 SF2 8,410 SH2 2,044 
Jak je vidět v tabulce 5.2, tak i při této malé změně v návrhu ozubení došlo ke zvý-
šení minimální bezpečnosti. Zlepšení v tomto případě přestavuje 4,6 %. Další výhodou 
navrţeného ozubení je také zvětšení součinitele záběru εα. Cílem následujícího návrhu bu-







Aby bylo moţno zvětšit poměrnou výšku hlavy zubů, je potřeba zvýšit počet zubů. 
U tohoto návrhu je zvýšen počet zubů pastorku ze 14 na 19. Pro zachování poţadované 
osové vzdálenosti byla zmenšena velikost modulu na hodnotu 1,85. Poměrná výška hlavy 
byla zvětšena na hodnotu 1,2. Zbývající parametry ozubení, tedy šířka kol a úhel sklonu 
zubů byly opět ponechány. Cílem tohoto návrhu je ověření přínosu zvyšování poměrné 
výšky hlavy.  
 
Tab. 5.3 - Geometrie navrženého soukolí 
  
Nestandardní ozubení Ozubení se standardní ha* 
Pastorek   Kolo Pastorek   Kolo 
Počet zubů z [-] 19   68 19   67 
Normálný modul mn [mm]   1,85     1,85   
Úhel sklonu zubů roztečný β [°]   18     18   
Jednotková korekce x [-] 0,461   -0,251 0,461   -0,251 
Měrný skluz na patě    [-] -1,512   -1,509 -0,887   -1,308 
Měrný skluz na hlavě    [-] 0,601   0,602 0,567   0,470 
Součinitel trvání záběru profilu  εα [-]   1,711     1,443   
Součinitel trvání záběru krokem  εβ [-]   1,382     1,382   
Součinitel trvání záběru celkový  εγ [-]   3,093     2,825   
Společná šířka kola b [mm]   26     26   
Poměrná výška hlavy profilu ha* [-]   1,2     1,0   
Poměrná hlavová vůle profilu c* [-]   0,25     0,25   
Poměrný rádius paty profilu ρf* [-]   0,3679     0,3679   
Úhel profilu αn [°]   20     20   
Tab. 5.4 - Zjednodušená pevnostní kontrola 
  
Nestandardní ozubení Ozubení se standardní ha* 
Únava v ohybu  Únavy v dotyku Únava v ohybu Únavy v dotyku 
Pastorek SF1 7,679 SH1 2,262 SF1 7,123 SH1 2,077 
Kolo SF2 6,901 SH2 2,262 SF2 6,529 SH2 2,077 
 
V tomto návrhu opět došlo ke zvýšení minimální bezpečnosti, coţ dokazuje smysl 
zvyšování výšky zubů. Rozdíl oproti ekvivalentnímu ozubení s normalizovanou poměrnou 
výškou hlavy se zvětšil na 9 %. U navrţeného ozubení také došlo ke zvýšení součinitele 





V uvedených návrzích byl prokázán smysl zvětšování poměrné výšky zubů. Dále je 
potřeba zjistit, při jaké kombinaci jednotlivých parametrů bude mít ozubení optimální 
vlastnosti z hlediska únosnosti. V tab. 5.5 je přehled dalších variant ozubení. Při výpočtech 
byl postupně zvětšován počet zubů a pro zachování poţadované osové vzdálenosti bylo 
nutné zmenšovat modul ozubení. Poměrná výška hlavy profilu *
ah  byla u kaţdé varianty 
zvětšena na co nejvyšší moţnou hodnotu. K tomuto bylo potřeba vyuţít diagram mezních 
korekcí. Do diagramu byla zadána omezení pro hodnotu tloušťky zubů pastorku na hlavové 
kruţnici 1 0,25a ns m   
a pro hodnotu měrného skluzu na patě pastorku
 1
3A   . Při všech 
návrzích byly zachovány z důvodu porovnání se současným řešením soukolí následující 
hodnoty: 
- sklon zubů:    o18   
- společná šířka kol:   26b mm  
- úhel profilu:   o20n   
- poměrná hlavová vůle: * 0,25ac   
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(5.4) 
Tab. 5.5  
Číslo  
návrhu 
z1 z2 mn ha
* x1 x2 εα SFmin SHmin 
standard 14 50 2,50 1,00 0,440 -0,070 1,361 8,492 2,053 
1 14 50 2,50 1,10 0,485 -0,120 1,478 8,633 2,137 
2 15 53 2,35 1,15 0,480 -0,043 1,550 8,383 2,212 
3 16 57 2,20 1,17 0,448 -0,184 1,624 8,009 2,223 
4 17 61 2,07 1,20 0,400 -0,344 1,716 7,684 2,242 
5 18 64 1,97 1,22 0,385 -0,348 1,762 7,456 2,282 
6 19 68 1,85 1,24 0,370 -0,159 1,785 6,995 2,310 
7 20 71 1,77 1,26 0,358 -0,175 1,830 6,796 2,348 
8 21 75 1,68 1,29 0,307 -0,181 1,902 6,521 2,375 
9 22 78 1,61 1,31 0,288 -0,063 1,932 6,276 2,417 
10 23 82 1,53 1,33 0,270 0,091 1,957 5,884 2,437 
11 24 86 1,46 1,35 0,251 0,146 1,995 5,583 2,454 
12 25 89 1,41 1,37 0,210 0,147 2,045 5,958 3,050 
13 26 93 1,35 1,39 0,185 0,225 2,081 5,645 3,072 
 
Ze zjištěných hodnot je patrná tendence zvyšování součinitele bezpečnosti v dotyku 
SHmin  a zároveň určité sníţení únosnosti v ohybu SFmin. Sníţení únosnosti v ohybu je způso-
beno zmenšováním velikosti modulu, v tomto případě to ale nepředstavuje problém. Další 
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zvyšování poměrné výšky hlavy zubů *
ah  u tohoto soukolí uţ není vhodné, protoţe dochází 
k výraznému zmenšení absolutní hodnoty tloušťky zubů na hlavě pastorku, coţ by mohlo 
představovat problém z hlediska vyuţívané technologie výroby ozubení.  
U variant 12 a 13 bylo dosaţeno trvalého dvoupárového záběru. Tato vlastnost se 
příznivě projevila na únosnosti v ohybu a zejména v dotyku. U variant 8 aţ 11 je moţné 
také dosáhnout 2  , tedy trvalého záběru dvou párů zubů, a to zmenšením úhlu profilu 
n  
na hodnotu menší neţ 20°. Jak se tato změna projeví na jednotlivých součinitelích bez-
pečnosti, je zobrazeno v tab. 5.6. Hodnoty v závorce jsou výsledky z předchozího návrhu. 
 
Tab. 5.6  
Číslo 
návrhu 
z1 z2 mn ha
* αn x1 x2 εα SFmin SHmin 




























12 25 89 1,41 1,37 20,0 0,210 0,147 2,045 5,958 3,050 
13 26 93 1,35 1,39 20,0 0,185 0,225 2,081 5,645 3,072 
 
Prodlouţení trvání záběru na 2   přineslo významné zlepšení, zejména pro vari-
anty 9 aţ 11. U těchto variant došlo k nárůstu únosnosti v ohybu a také v dotyku.  Varianty 
9 a 10 se pak také jeví jako nejvhodnější pro zadané parametry zatíţení tohoto soukolí.  
Na základě těchto návrhů je navrţeno soukolí viz tab. 5.7. Kompletní geometrický 
a pevnostní výpočet tohoto soukolí je pak zařazen v příloze C a D. Soukolí bylo navrţeno 
tak, aby bylo dosaţeno trvalého dvoupárového záběru. Šířka kola mohla být zmenšena 
díky výhodnějšímu zatíţení zubů aţ na 18 mm, coţ představuje teoreticky úsporu 30%. 
Navrţené soukolí má vyrovnané měrné skluzy na maximální úrovni 2,3 a celočíselný sou-







Tab. 5.7 - Geometrie navrženého soukolí 1 
 
Pastorek   Kolo 
Počet zubů z [-] 22 
 
79 
Normálný modul mn [mm]  
1,6 
 




Jednotková korekce x [-] 0,560 
 
-0,534 
Měrný skluz na patě    [-] -2,257 
 
-2,298 
Měrný skluz na hlavě    [-] 0,697 
 
0,693 
Součinitel trvání záběru profilu  εα [-]  
2,014 
 
Součinitel trvání záběru krokem  εβ [-]  
1,106 
 
Součinitel trvání záběru celkový  εγ [-]  
3,120 
 




Poměrná výška hlavy profilu ha* [-] 1,27  
1,27 
Poměrná hlavová vůle profilu c* [-] 0,28 
 
0,28 
Poměrný rádius paty profilu ρf* [-] 0,35  
0,35 




Tab. 5.8 - Zjednodušená pevnostní kontrola soukolí 1 se zmenšenou šířkou ozubení 
 
Únava v ohybu  Únavy v dotyku 
Pastorek SF1 5,098 SH1 2,279 
Kolo SF2 4,074 SH2 2,279 
 
Na obr. 5.1 je grafiky zobrazena únavová bezpečnost v ohybu SF a dotyku SH. Je zde 
srovnání původního standardního ozubení s navrţeným soukolím. Součinitelé bezpečnosti 
navrţeného soukolí jsou zde zařazeny jak pro původní šířku (b = 26 mm), tak pro zmenše-
nou šířkou kol (viz tab. 5.7). Z grafu je patrný pokles únosnosti v ohybu a také zvýšení 
únosnosti v dotyku navrţeného HCR soukolí. 
 

































5.4 Varianty řešení soukolí 3 
Při navrhování tohoto soukolí bylo postupováno stejným způsobem jako u souko-
lí 1. Byly opět pouţity základní parametry ze stávajícího návrhu tohoto soukolí:  
- sklon zubů:    o22   
- společná šířka kol:   55b mm  
- úhel profilu:   o20n   
- poměrná hlavová vůle: * 0,25ac   











   

                    
(5.5) 
Při určování maximální moţné výšky profilu, bylo uţito stejných omezení. 
S výsledků pak vyplývá, ţe se opět postupně zvyšuje bezpečnost kol v dotyku SHmin, zatím-
co klesá únosnost v ohybu SFmin. Vzhledem k vysokému převodovému poměru na tomto 
soukolí a vysokému zatíţení je tento pokles velmi výrazný a nepříznivý. Dále byly vzhle-
dem k velké hodnotě součinitele trvání záběru profilu   upraveny varianty 8 aţ 10. Sní-
ţením úhlu profilu 
n  na hodnotu menší neţ 20° bylo moţné dosáhnout u těchto variant 





z1 z2 mn ha
* x1 x2 εα SFmin SHmin 
standard 14 62 3,00 1,00 0,476 0,242 1,289 3,458 1,362 
1 14 62 3,00 1,17 0,488 0,229 1,493 3,629 1,466 
2 15 66 2,85 1,18 0,429 -0,248 1,596 3,634 1,479 
3 16 71 2,65 1,21 0,401 -0,143 1,648 3,384 1,499 
4 17 75 2,50 1,23 0,395 0,002 1,675 3,199 1,527 
5 18 80 2,35 1,25 0,382 -0,032 1,723 3,017 1,535 
6 19 84 2,25 1,27 0,347 -0,336 1,803 3,004 1,551 
7 20 88 2,15 1,28 0,355 -0,456 1,836 2,916 1,562 
8 21 93 2,02 1,32 0,298 0,115 1,863 2,622 1,601 
9 22 97 1,94 1,34 0,260 0,004 1,924 2,580 1,622 
10 23 102 1,85 1,35 0,254 -0,094 1,960 2,483 1,623 
11 24 106 1,78 1,37 0,223 -0,102 2,006 2,634 2,014 
12 25 110 1,72 1,38 0,220 -0,346 2,052 2,632 2,023 









z1 z2 mn ha
* αn x1 x2 εα SFmin SHmin 





















11 24 106 1,78 1,37 20,0 0,223 -0,102 2,006 2,634 2,014 
12 25 110 1,72 1,38 20,0 0,220 -0,346 2,052 2,632 2,023 
13 26 115 1,65 1,40 20,0 0,195 -0,471 2,106 2,563 2,030 
 
V tabulce jsou nové návrhy č. 8 aţ 10. V závorkách je opět uveden rozdíl hodnot 
oproti předchozí variantě. Z tabulky vyplývá, ţe snaha o prodlouţení trvání záběru na hod-
notu 2   nepřináší tak výrazný efekt jako u soukolí 1. Je to z důvodu pouţití velkého 
převodového poměru (cca u = 4,5) a vlivem vysokého zatíţení. Pro zachování současné 
maximální únosnosti se pak jako optimální jeví varianty 6 a 7. Soukolí u těchto variant pak 
vykazuje zlepšení únosnosti v dotyku, coţ se příznivě projeví na ţivotnosti. V tabulce 5.11 
je návrh nové geometrie pro toto soukolí. Snahou bylo opět sníţení šířky ozubení a dosa-
ţení celočíselné hodnoty součinitele  zvýšené zhruba o10 % vzhledem k výrobním tole-
rancím. 
Tab. 5.11 - Geometrie navrženého soukolí 3 
 
Pastorek   Kolo 
Počet zubů z [-] 19 
 
84 
Normálný modul mn [mm]  
2,3 
 




Jednotková korekce x [-] 0,445 
 
-0,564 
Měrný skluz na patě    [-] -1,567 
 
-1,525 
Měrný skluz na hlavě    [-] 0,604 
 
0,610 
Součinitel trvání záběru profilu  εα [-]  
1,752 
 
Součinitel trvání záběru krokem  εβ [-]  
2,118 
 
Součinitel trvání záběru celkový  εγ [-]  
3,869 
 




Poměrná výška hlavy profilu ha* [-] 1,2  
1,2 
Poměrná hlavová vůle profilu c* [-] 0,3 
 
0,3 
Poměrný rádius paty profilu ρf* [-] 0,34  
0,34 







Tab. 5.12 - Zjednodušená pevnostní kontrola soukolí 3 se zmenšenou šířkou ozubení 
 
Únava v ohybu  Únavy v dotyku 
Pastorek SF1 2,876 SH1 1,404 
Kolo SF2 2,588 SH2 1,404 
 
Šířka navrţeného soukolí byla zmenšena na 47 mm, coţ představuje 14 % rozdíl. 
Dále byla zmenšena velikost sklonů zubů o 3°, coţ se projeví na velikost axiální síly vzni-
kající v ozubení. Axiální síla poklesne ze současné hodnoty 3592,6 N na hodnotu 
3061,2 N, coţ se příznivě projeví na trvanlivosti loţisek a zatíţení hřídelů. Kompletní ge-
ometrický výpočet a výstup z pevnostní kontroly je zařazen v příloze E a F. 
Na obr. 5.2 je podobně jako u soukolí 1 grafické srovnání zjištěných součinitelů 
bezpečnosti. Jak jiţ bylo zmíněno, tak v případě tohoto soukolí nebylo dosaţeno součinite-
le trvání záběru profilu 2   
z důvodů velkého převodového poměru a vysokého zatíţení. 
Soukolí bylo navrţeno tak, aby došlo ke zvýšení únosnosti v dotyku, ale aby pokles únos-
nosti v ohybu byl co nejmenší. Z obr. 5.2 je patrný rozdíl součinitelů bezpečnosti původní-
ho standardního soukolí s novým soukolím se zmenšenou šířkou ozubení. 
 
 





































V této práci jsem se zabýval pevnostní analýzou ozubených kol a dalších součástí 
v průmyslové převodovce KTM63. Jedním z hlavních cílů této práce bylo prozkoumat vliv 
pouţití ozubení s prodlouţeným trváním záběru (tzv. ozubení HCR) u čelních ozubených 
kol. V úvodu práce jsou nejprve shrnuty hlavní vlastnosti těchto soukolí. Bylo zjištěno, ţe 
tato ozubení mohou přinést výrazné zlepšení provozních vlastností a zvýšení ţivotnosti při 
vhodné volbě parametrů z hlediska délky trvání záběru. Hledání optimální geometrie, je ale 
vţdy ovlivněno způsobem pouţití ozubeného soukolí, poţadovanou únosností a dalšími 
okolnostmi a v neposlední řadě závisí také na technologii výroby. Hlavním poţadavkem 
při návrhu geometrie v tomto případě bylo zmenšení šířky ozubených kol. Dále musely být 
zachovány původní osové vzdálenosti. V jednotlivých návrzích se ukázalo, ţe ozubení 
HCR vykazuje zejména zvyšování únavové bezpečnosti v dotyku. Jako nevýhoda se uká-
zala potřeba většího počtu zubů, která vedla ke zmenšování velikosti modulu. Zmenšení 
modulu pak v kombinaci s velkými převodovými poměry sniţovalo únosnost kol v ohybu. 
Snahou tedy bylo nalézt pro kaţdé řešené soukolí takovou kombinaci parametrů, která vy-
hovuje zadanému zatíţení a zároveň umoţní zmenšení šířky ozubených kol. Bylo proto 
nutné navrhnout větší mnoţství variant nestandardních ozubení, na jejichţ základě bylo 
moţné nalézt ozubení s optimální únosností. Na základě těchto variant bylo navrţeno ozu-
bení, díky kterému je moţné zmenšit šířku ozubení ve srovnání se stávajícím řešením. 
V případě soukolí 1 je teoreticky moţné zmenšit šířku kol o 30 % a to díky dosaţení trva-
lého záběru dvou párů zubů. V případě soukolí 3 je situace komplikovanější vlivem velké-
ho převodového poměru (cca 4,5) a vysokého zatíţení. Moţnosti zvyšování hodnoty sou-
činitele trvání záběru profilu tak byly omezené. V tomto případě má navrţené soukolí šířku 
zmenšenou o 14 %. 
V rámci této práce byla dále provedena kontrola hlavních částí převodovky. Bylo 
zjištěno, ţe všechny součásti jsou dostatečně dimenzovány pro hlavní směr otáčení. V pří-
padě obráceného směru otáčení se ukázalo, ţe kola kuţelového soukolí jsou vtahována do 
záběru. Tento jev se nepříznivě projevil na trvanlivosti některých loţisek. Provozovat takto 
převodovku dlouhodobě by nebylo vhodné.  
Tato práce by měla slouţit jako podklad zejména pro úpravy parametrů jednotli-
vých ozubených soukolí. Provedený pevnostní výpočet ostatních hlavních součástí je rov-
něţ moţné pouţít jako podnět k další optimalizaci této převodovky. 
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